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Obr.  2.1 Charakteristika odstředivého 
kompresoru, [2] 
1  ÚVOD 
Rozmach odstředivých kompresorů nastává s příchodem první generace leteckých 
lopatkových motorů. Odstředivé kompresory, do té doby nacházející uplatnění pro 
přeplňování pístových motorů, se tak objevují na prvních typech leteckých 
lopatkových motorů zejména britské a ruské konstrukce. Jejich éra ale netrvá příliš 
dlouho a s rostoucími požadavky na zvyšování výkonnosti motorů jsou nahrazovány 
kompresory osovými. Neznamená to ale, že by odstředivé kompresory nenašly 
uplatnění i nadále. Nalezneme je zejména u jednodušších zařízení pro letecké 
aplikace, jako jsou pomocné energetické jednotky (PEJ), turbochladiče 
klimatizačních jednotek, turbospouštěče atd.  Specifickou kategorií jsou malé 
lopatkové motory sloužící pro pohon zejména bezpilotních prostředků. V poslední 
době se stále častěji používají také v leteckém modelářství pro pohon velkých 
modelů letadel. Mimo letecké aplikace je pak možné zmínit využití odstředivých 
kompresorů v kryogenním průmyslu pro stlačování helia, v energetice pro stlačování 
zemního plynu nebo v rámci procesů při různých fyzikálních experimentech. 
Největší uplatnění ale odstředivé kompresory stále nacházejí v turbodmychadlech 
pro přeplňování vznětových i zážehových pístových motorů pro nejrůznější aplikace 
v dopravních prostředcích, kde zvyšují plnící tlak motoru.  
 
2  CHARAKTERISTIKA ODSTŘEDIVÉHO KOMPRESORU 
Parametry odstředivého kompresoru se 
hodnotí na základě charakteristiky, což je 
závislost stlačení a účinnosti na redukovaném 
hmotnostním průtoku stupněm pro konstantní 
redukované otáčky. Příklad charakteristiky 
odstředivého kompresoru je uveden na 
(Obr. 2.1). Jednotlivé veličiny charakteristiky je 
možné vyjádřit pomocí uvedených vztahů  















kde   pc,1 a pc.5  [Pa]  celkový tlak na vstupu a výstupu z kompresoru, 
  Tc,1 a Tc,5  [K]  celková teplota na vstupu a výstupu z kompresoru, 
 κ [-]  Poissnova konstanta (pro vzduch: κ = 1.4). 
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Provoz odstředivého kompresoru v mimonávrhových bodech je možné vysvětlit 
na charakteru proudění v záběrníku oběžného kola. V návrhovém bodě kompresoru 
je úhel náběhu na lopatky oběžného kola zvolen s ohledem na minimální ztráty 





Pokud se při konstantních otáčkách zvyšuje průtočné množství vzduchu 
kompresorovým stupněm, vzduch natéká na lopatky záběrníku oběžného kola 
s výrazným záporným úhlem náběhu (Obr.  2.2 b)). Důsledkem je odtrhávání 
proudnic v korytě lopatek, jenž způsobí snížení efektivní průtočné plochy 
v mezilopatkovém kanále. V kompresoru dochází k aerodynamickému ucpání. 
Naopak, pokud při konstantních otáčkách klesá průtočné množství vzduchu 
kompresorovým stupněm, vzduch natéká na lopatky záběrníku s výrazným kladným 
úhlem náběhu (Obr.  2.2 c)), dochází k deformaci proudového pole a odtržení se 
rozšiřuje směrem ke vstupu do kompresoru (Obr.  2.2 d)). Nastává pumpáž 
kompresoru, jenž je pro kompresor a celý lopatkový motor (případně jiné zařízení, 
ve kterém je kompresor nainstalován) velmi nebezpečná a může vést k celkové 
destrukci.  
 
3  ANTIPUMPÁŽNÍ OPATŘENÍ U ODSTŘEDIVÝCH 
KOMPRESORŮ  
Rozšíření stabilní pracovní oblasti kompresoru, tedy posun pumpovní hranice k 
nižším hmotnostním průtokům, je možné dosáhnout několika konstrukčními 
úpravami kompresorového stupně. Ty nejrozšířenější jsou:  
 Tvarování lopatek oběžného kola  
 Natáčivé lopatky difuzoru  
 Bezlopatkový difuzor  
 Přívod vzduchu do bezlopatkového difuzoru  
 Obtokový kanál umístěný na vstupu do oběžného kola kompresoru  
Rozšíření oblasti stabilní práce odstředivého kompresoru pomocí obtokového 
kanálu v oblasti záběrníku oběžného kola je naznačeno na (Obr. 4.1) a právě 
problematika obtokových kanálů je předmětem dalšího výzkumu v rámci této práce.  
 a) b)  c)  d) 
Obr.  2.2 Rychlostní trojúhelníky na vstupu do oběžného kola pro různé režimy práce kompresoru:    
a) v návrhovém bodě, b) při aerodynamickém ucpání,  c), d) při pumpáži,  [3] 
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Obtokový kanál umožňuje přetékání stlačovaného vzduchu mezi prostorem nad 
záběrníkem a vstupem do oběžného kola kompresoru. O tom, s jakým hmotnostním 
průtokem a jakým směrem bude vzduch přetékat, rozhoduje rozložení tlaků po 
vnějším meridiánu kompresorového kola. Toto tlakové rozložení je navíc závislé na 
pracovním bodě, ve kterém se kompresor v danou chvíli nachází. Typickou 
charakteristiku kompresoru je totiž možné rozdělit na dvě oblasti tak, jak je 
znázorněno na Obr. 3.2. V oblasti napravo od této hranice dochází k ucpávání 
kompresoru a vzduch přetéká ze vstupu, před náběžnými hranami lopatek oběžného 
kola, do oblasti záběrníku (tedy ve stejném směru jako hlavní proud vstupující do 
kompresoru), což je patrné i z tlakového spádu na Obr. 3.1. V oblastech poblíž 
pumpovní hranice kompresoru vzduch přetéká v obtokovém kanálu z oblasti 
záběrníku do vstupu před náběžné hrany lopatek oběžného kola (tedy ve směru proti 
hlavnímu proudu vstupujícího do oběžného kola). Návrhu a dimenzování 
obtokového kanálu je nutné věnovat patřičnou pozornost, aby nedošlo k 
významnému poklesu stlačení a účinnosti stupně.  
 
 
4  DOSAVADNÍ VÝZKUM PROBLEMATIKY OBTOKOVÝCH 
KANÁLŮ  
Problematikou obtokových kanálů se zabývala celá řada autorů, kteří zkoumali 
jejich vliv jednak pomocí výpočtových simulací proudění s využitím CFD metod a 
jednak pomocí zkoušek a měření na odstředivých kompresorech, případně na 
modelových zařízeních, jež mají simulovat proudění v obtokovém kanálu.  
Obr.  3.1 Uspořádání obtokového kanálu a rozložení 
statického tlaku po vnějším meridiánu kompresoru pro 
různé provozní režimy, [6] 
Obr.  3.2 Závislost směru proudění v obtokovém 
kanálu na poloze pracovního bodu 
v charakteristice kompresoru, [6] 
objemový průtok Q1 hmotnostní r t k 1 
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Obr.  4.1 Charakteristika kompresoru 
s obtokovým kanálem, [6] 
Hunziker [6] v jedné z prvních 
publikovaných prací o obtokovém kanálu v 
odstředivém kompresoru ukázal možnosti 
jeho použití v praxi. Obtokový kanál 
umístěný ve skříni kompresoru spojuje 
oblast nad lopatkami kola se vstupem do 
kompresoru (Obr. 3.1). Na Obr. 4.1 je 
porovnána charakteristika kompresoru, ve 
kterém je použit obtokový kanál, s 
charakteristikou kompresoru bez 
obtokového kanálu. Na první pohled je 
zřejmé rozšíření stabilní práce kompresoru 
s obtokovým kanálem. Současně je třeba 
vidět i negativní vliv obtokového kanálu 
spočívající v poklesu stlačení i účinnosti a to 
především při vysokých otáčkách.  
Obtokový kanál se v současnosti nejvíce 
používá u turbodmychadel, kde se 
především využívá jeho příznivý vliv na rozšíření oblasti stabilní práce. Již zmíněný 
negativní vliv na proudění v kompresoru spočívající v mírném poklesu stlačení, 
případně i účinnosti není pro činnost turbodmychadel zcela zásadní.  
 Jedním z takovýchto kompresorů, na kterém byla prováděna řada měření, je 
uveden v [7]. Kompresor s relativně nízkým výpočtovým stlačením 3.2 má návrhové 
otáčky 100 000 min-1. Výzkum byl zaměřen na vliv 3 variant uspořádání obtokového 
kanálu na průběh charakteristiky kompresoru. První varianta označená je prostý 
obtokový kanál bez lopatek, druhá varianta, která má v obtokovém kanálu vložené 
radiální lopatky, a třetí varianta má v obtokovém kanálu šikmé lopatky skloněné 
proti směru otáčení kola. Výsledky měření jsou uvedeny prostřednictvím 
charakteristiky kompresoru.  
Výpočty včetně měření byly také prováděny na turbodmychadle firmy Cummins 
[8], [9].  Experimentální odstředivý kompresor má za kolem pouze bezlopatkový 
difuzor zakončený nesymetrickou spirální skříní. Obtokový kanál má vstupní šířku 
3 mm a je skloněn pod úhlem 45o . Výpočty jsou prováděny s použitím CFD 
programu ANSYS CFX 12.0 a to s uvážením všech částí kompresoru, při otáčkách 
100, 87  a 68%.  Je proveden rozbor vlivu posunutí vstupní štěrbiny obtokového 
kanálu blíže a dále od náběžné hrany lopatky kola. Na stejném kompresoru jako v 
[8] byl detailně analyzován vliv šířky vstupní štěrbiny na průběh charakteristiky 
kompresoru při 87% otáček a na rozložení parametrů proudu před vstupem do kola 
kompresoru.  
Kromě výše uvedených rozborů týkajících se šířky vstupní štěrbiny a jejího 
umístění v oblasti nad záběrníkem kola kompresoru je pro utváření rychlostního 
pole před vstupem do kola kompresoru důležitý i tvar výstupní štěrbiny.  Této 
problematice se věnoval Jílek v [11].  Z externího zdroje byl přiváděn stlačený 
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vzduch do modelu výstupní části obtokového kanálu, který byl instalován do vstupní 
soustavy jednoproudového motoru TJ100. Autor vytvořil výstupní kanál ve 4 
variantách, kdy úhel vystupujícího proudu k ose kanálu byl 20, 30, 40 a 90o  což mu 
umožnilo sledovat tvorbu rychlostního pole v poměrně širokém rozsahu výstupních 
úhlů z obtokového kanálu.  K proměření rychlostního pole byla použita cejchovaná 
tříotvorová sonda umístěná 14 mm za výstupem z obtokového kanálu. V této 
vzdálenosti se dá očekávat, že proud vzduchu z obtokového kanálu smíšený 
s hlavním proudem bude vstupovat do kola kompresoru.   
Použitím obtokového kanálu na kompresorech vyráběných První brněnskou 
strojírnou Velká Bíteš, a.s. se zabýval Babák [12]. Volil různé tvary obtokového 
kanálu a sledoval, jak ovlivní průběh charakteristiky kompresoru. Následně vybral 
obtokový kanál s nejvyšším stlačením a účinností kompresoru a porovnal jej s 
měřenou charakteristikou kompresoru bez obtokového kanálu (Obr 4.2). Z výsledků 
je zřejmé, že použití obtokového kanálu přináší sice širší charakteristiku 
kompresoru, ale v předpokládané oblasti pracovních režimů, kudy prochází křivka 
rovnovážných chodů motoru, dochází k poklesu stlačení i účinnosti ve srovnání s 
provedením bez obtokového kanálu.  Tyto výsledky výpočtů vedly k rozhodnutí 
navrhnout nové varianty obtokového kanálu, které by se zkoušely na modelu a podle 
dosažených výsledků také na kompresoru.  
 
 











, Δηkc = ηkc − ηkc,nom. 
 
Měřením a výpočtovými simulacemi na modelovém zařízení obtokového 
kanálu se zabýval Poledno [13]. Autor se ve své práci zaměřuje na proudění v 
oblasti vstupní štěrbiny obtokového kanálu (štěrbina v oblasti nad záběrníkem 
kompresoru). Řeší hmotnostní průtok v obtokovém kanálu při nastaveném tlakovém 
spádu mezi vstupní a výstupní štěrbinou. Současně stanovuje tlakové ztráty 
definované poklesem celkového tlaku v obtokovém kanálu v závislosti na Machově 
čísle určeném před vstupní štěrbinou. Šířky vstupní štěrbiny obtokového kanálu byly 
2 a 2.5 mm, přičemž vstupní hrana byla buď ostrá, nebo sražená (0,5x45o).  Měření 
Obr.  4.2 Vliv použití obtokového kanálu (OK) na charakteristiku kompresoru, [12] 
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na modelu prováděl pro 7 variant uspořádání vstupní štěrbiny, kdy vstupní štěrbina 
byla buď kolmá na směr přiváděného proudu, nebo šikmá s úhlem 60o a 45o.  
Výsledky měření i výpočtů ukázaly, že sražení vstupních hran vstupní štěrbiny se 
příznivě projeví poklesem ztrát a vzrůstem průtoku v obtokovém kanálu. Co se týče 
směru přiváděného proudu do obtokového kanálu, bylo konstatováno, že poněkud 
lepší výsledky jsou u vstupní štěrbiny kolmé na směr přiváděného proudu, i když 
rozdíly ve srovnání s šikmým proudem jsou vcelku malé.  
 
5  CÍLE DIZERTAČNÍ PRÁCE  
 Provést analýzu současných poznatků týkajících se použití OK (obtokového 
kanálu) v odstředivých kompresorech. 
 Z výsledků měření a výpočtů na modelu OK vyhodnotit vhodné varianty, které 
budou použity v kompresoru. 
 Provést simulace proudění v OK a v kole kompresoru, včetně výpočtů stlačení 
a účinnosti.  
 Analyzovat výsledky měření vybraných variant OK v nově navrženém 
kompresoru. 
 Porovnat výsledky měření a výpočtů OK v kompresoru a provést doporučení 
pro praxi.  
 
6  MĚŘENÍ A VÝPOČTY NA MODELU OBTOKOVÉHO 
KANÁLU 
Na základě rozboru výpočtů a měření v obtokových  kanálech prezentovaných 
v literatuře a hodnocených ve 4. kapitole  bylo v PBS Velká Bíteš, a.s. rozhodnuto 
navrhnout  obtokový kanál ve variantách   s šikmým výstupem (Obr. 6.1) a 
s kolmým výstupem (Obr. 6.2). 
 
          
Obr.  6.1 Schéma obtokového kanálu s šikmým 
výstupem, [14] 
Obr.  6.2 Schéma obtokového kanálu s kolmým 
výstupem, [14] 
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6.1 MĚŘENÍ NA MODELU OBTOKOVÉHO KANÁLU 
Měřicí zařízení (Obr. 6.3 a Obr. 6.4), ve kterém byl umístěn model obtokového 
kanálu, bylo navrženo tak, aby bylo možné model po provedených zkouškách 
vyjmout a přímo, bez dalších úprav, vložit do kompresoru a následně provést 
zkoušky kompresoru v experimentálním motoru TX001. 
 Režim práce kompresoru byl modelován přestavováním chodu motoru TJ100, 
což dávalo možnost měnit hmotnostní průtok vzduchu Q1 v hlavním proudu 
procházejícím modelem (Obr. 6.3). V potrubí, kterým se přivádí externí vzduch, je 
umístěna škrtící klapka, jejímž přestavováním se mění tlak a  hmotnostní průtok Q4.  
Konstrukční řešení modelu je provedeno tak, že přestavováním škrtícího prstence na 
výstupu externího vzduchu z modelu lze měnit odpouštění tohoto vzduchu (Qout), 
což umožňuje měnit průtok obtokovým kanálem Q3 (Obr. 6.3).   
Umístění jednotlivých odběrných míst na modelu obtokového kanálu je rovněž 
naznačeno na Obr. 6.3.  Statický tlak v hlavním vstupním kanálu před výstupem 
z obtokového kanálu je měřený v místě 1. Statické tlaky měřené uvnitř obtokového 
kanálu jsou odebírané v místech 2 a 3.  Statické tlaky v přívodním kanálu jsou 
měřené v místě za vstupní štěrbinou 4 a před vstupní štěrbinou 5. Teplota uvnitř 
obtokového kanálu je měřená v místě 6. Tlak a teplota externího vzduchu 
přiváděného do modelu je měřena v místech 7 a 8. 
Rozložení parametrů proudu v obtokovém kanálu a za jeho výstupem bylo 
měřeno tříotvorovou cejchovanou sondou. Měřením tlaků v levém, středním a 
pravém otvoru sondy byly pomocí cejchovních diagramů [11] stanoveny:  
 Úhel nabíhajícího proudu  
 Rychlostní součinitel  
 Celkový tlak pc 
 Statický tlak ps 
 
Obr. 6.3 Detailní pohled na model obtokového kanálu s vyznačením jednotlivých průtoků a umístěním 
odběrů tlaků a teplot, [14] 
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Obr.  6.3 Uspořádání experimentálního zařízení pro zkoušky modelu obtokového kanálu, [14] 
 
6.2 NUMERICKÁ SIMULACE PROUDĚNÍ V OBTOKOVÉM KANÁLU 
Před začátkem měření na modelu obtokového kanálu bylo provedeno numerické 
modelování proudění v obtokovém kanálu. Simulace proudění provedená, detailně 
popsaná v [18], dala možnost posoudit vlivy geometrie a vstupních podmínek 
proudu do obtokového kanálu na jeho výstupní parametry. 
 Výpočetní oblast byla sestavena ze tří oblastí (Obr. 6.5), jež představovaly:  
 Hlavní proud – simuluje proudění v 
prostoru před kolem kompresoru, do 
něhož vtéká vzduch z obtokového kanálu. 
 Model proudu v oběžném kole – z této 
pomocné výpočetní domény vstupuje 
vzduch do obtokového kanálu. 
 Obtokový kanál. 
Simulace byla provedena pro otáčky kompresoru 96% a pro tlakové spády 5, 10 a 
15 kPa. Celkem bylo analyzováno 23 výpočetních různých konfigurací obtokových 
kanálů, jejichž přehled je uveden v [18]. Deset konfigurací obtokového kanálu bylo 
pro šikmý výstup (C100), z toho jedno uspořádání se sraženou vstupní hranou a 
šířkami vstupní a výstupní štěrbiny 2 mm.  Dalších 13 konfigurací bylo pro kolmý 
výstup (C101), z toho jedno uspořádání se sraženou vstupní hranou opět s šířkami 
vstupní a výstupní štěrbiny 2 mm a 3 uspořádání s lopatkami v obtokovém kanálu 
s úhlem nastavení 0, 15 a 30o od obvodového směru. Veškeré výpočty prezentované 
v [18] byly provedeny pro Machovo číslo před vstupní štěrbinou M1  0,65.  
Výsledky výpočtů provedených numerických simulací se staly základem pro 
výběr jednotlivých konfiguraci obtokového kanálu prověřovaných experimenty na 
modelech obtokových kanálů s kolmým a šikmým výstupem.  
Měřené a vypočtené ztráty na modelu jsou uvedeny na Obr. 9.1. Úhel proudu na 
výstupu z modelu obtokového kanálu, měřený tříotovrovou sondou, je uveden na 
Obr. 6.5 Výpočetní model obtokového 
kanálu, [18] 
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Obr.  6.7 Vypočtené průběhy poměrné osové 
rychlosti pro kolmý výstup (C101, vstupní i výstupní 
štěrbina 2 mm) při nominálním tlakovém spádu dp =  
15 kP. Vzdálenost za výstupem je 4, 8 a 14 mm. FS – 
průběhy bez obtokového kanálu, [18] 
Obr.  6.6 Měřený úhel proudu 4 mm za výstupní 
štěrbinou obtokového kanálu, [14] 
Obr. 6.6. Změna úhlu vystupujícího proudu je podmíněna změnou poměrného 
hmotnostního průtoku v obtokovém kanálu.  
Vypočtená poměrná osová rychlost za 
výstupem z modelu obtokového kanálu 
je uvedena na Obr. 6.7.  V obrázku je 
ukázáno, jak se mění rozložení 
rychlostního profilu směrem ke vstupu 
do kompresoru. Tyto výpočty jsou 
základem pro určení úhlu náběhu na 
lopatky záběrníku.  
Výsledky měření na modelu dostatečně 
objektivně ukazují vliv tlakového spádu, 
šířky a tvaru vstupní štěrbiny na průtok a 
ztráty v obtokovém kanálu a to při 
nízkých a středních rychlostech 
vstupujícího proudu. Měření parametrů 
proudu za kolmým výstupem 
z obtokového kanálu, v přívodním 
kanálu do kompresoru, dává představu o 
vlivu obtokového kanálu na změnu jejich 
rozložení před kolem.  
Výpočet doplňuje výsledky měření pro 
vyšší Machova čísla na vstupu do 
obtokového kanálu, což nebylo možné 
v měření na modelu realizovat. 
To, co výpočty ani měření na modelu 
nemohou zcela postihnout, je vliv 
instalace obtokového kanálu ve vstupu 
do kompresoru na průběh jeho 
charakteristiky. Provedené výpočty a 
měření na modelu do značné míry 
omezují rozsah prováděných měření na 
kompresoru s obtokovým kanálem tím, 
že jsou vybrány jen ty varianty, které 
dávají dobré předpoklady pro rozšíření jeho stabilní práce a to při zachování 
vysokého stlačení a účinnosti.  
 
7  NUMERICKÁ SIMULACE PROUDĚNÍ V OBTOKOVÉM 
KANÁLU KOMPRESORU 
7.1 USPOŘÁDÁNÍ NUMERICKÉ SIMULACE 
Model použitý v rámci simulací popsaných v 6. kapitole vycházel z odhadu 













Obr.  7.2 Symbolika značení rozměrů obtokového kanálu 
Obr.  7.1 Výpočetní model kompresoru s obtokovým kanálem 
I když se jednalo o kvalifikovaný odhad na základě provedených měření rozložení 
statického tlaku po vnějším meridiánu kompresoru, představovalo to určité 
zjednodušení. Proto byl zpracován 3D výpočetní model vycházející ze skutečné 
geometrie dílců kompresoru doplněných o obtokový kanál (Obr. 7.1), který umožní 
lépe postihnout složitý charakter proudění v okolí vstupní a výstupní štěrbiny. 
Průtok obtokovým kanálem je 
tak přímo dán aktuálním 
tlakovým spádem mezi vstupní 
a výstupní štěrbinou. 
Numerické simulace byly 
provedeny pro různé 
konfigurace obtokového kanálu 
lišící se šířkou vstupní štěrbiny, 
jejich přehled je uveden 
v Tabulce 7.1 a základní 
rozměry naznačeny na Obr. 7.2. 
Tabulka 7.1 Přehled konfigurací obtokového kanálu použitých v numerických simulacích 
vstupní štěrbina výstupní štěrbina 
s1 [mm] h̅1 [-] vstupní hrany s2 [mm] h̅2  [-] provedení 
1 0.092 ostré (ONH) 3 0.292 kolmá (KV) 
2 0.092 ostré (ONH) 3 0.292 kolmá (KV) 
kolmý (KV) 2 0.092 sražené (SNH) 3 0.292 kolmá (KV) 
3 0.092 ostré (ONH) 3 0.292 kolmá (KV) 
 
Z důvodu úspory výpočetního 
času a lepšího popis proudění 
v jednotlivých oblastech byla 
vytvořena strukturovaná 
výpočetní síť. Numerické řešení 
bylo realizováno s využitím 
řešiče ANSYS FLUENT vždy 
pro trojici konstantních otáček 
91, 95 a 100% kompresoru pro 
každou konfiguraci obtokového kanálu. Celkem bylo analyzováno 145 provozních 
bodů. Vyhodnocení bylo provedeno s ohledem na porovnatelnost výsledků 
s výsledky získanými z modelu a následně naměřenými na kompresoru.  
 
7.2 VYHODNOCENÍ NUMERICKÝCH SIMULACÍ 
7.2.1 Průtok v obtokovém kanálu 
Porovnání jednotlivých konfigurací obtokového kanálu je výhodné provést 
prostřednictvím závislosti poměrného průtoku obtokovým kanálem QIRC/Q1 (poměr 
skutečného průtoku v obtokovém kanálu vůči průtoku kompresorem) na tlakovém 
spádu dp mezi vstupní a výstupní štěrbinou (Obr. 7.3). 
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Obr.  7.3 Závislost poměrného průtoku na tlakovém spádu pro jednotlivé 
konfigurace obtokového kanálu 
Jak je zřejmé, tak 
výrazně nejnižší 
hmotnostní průtoky 
v obtokovém kanálu jsou 
dosahovány se vstupní 
štěrbinou šířky 1 mm. 
Větší průtoky při 
stejném tlakovém spádu 
jsou pak dosahovány 
s širšími vstupními 
štěrbinami 2 a 3mm. 
Velmi dobré výsledky 
byly dosaženy snadnou 
úpravou vstupní štěrbiny 
s šířkou 2 mm a to 
sražením jejích 
vstupních hran pod 
úhlem 0.5x45°. Díky 
tomu jsou vypočtené 
průtoky v obtokovém 
kanálu dokonce vyšší 
než se štěrbinou šířky 3 mm. 
 
7.2.2 Ztráty v obtokovém kanálu  
Ztráty jsou vyjádřené prostřednictvím součinitele zachování celkového tlaku 





kde   pc,1 a pc.2  [Pa]  celkový tlak na vstupní a výstupní štěrbině. 
Machovo číslo se v pracovní oblasti kompresoru mění v poměrně malém rozsahu, 
což je i důvodem, proč jsou jednotlivé vypočtené body na sebe poměrně nahuštěny. 
Provedenou analýzou byl také potvrzen obecně platný předpoklad, že s rostoucí 
rychlostí proudu rostou i ztráty. 
 
7.2.3 Parametry proudu za výstupem z obtokového kanálu 
Přínosem numerických simulací byla možnost vykreslit průběhy osových a 
obvodových rychlostí za výstupem z obtokového kanálu ve vstupním kanálu 
kompresoru po jeho poloměru. Díky tomu bylo možné sledovat ovlivnění proudu 
vstupujícího do kompresoru proudem vytékajícím z obtokového kanálu a to na 
několika rovinách umístěných mezi výstupní štěrbinou a náběžnými hranami lopatek 
oběžného kola. Proud vytékající z obtokového kanálu má výraznou obvodovou 
složku rychlosti (Obr. 9.2) a způsobuje urychlení proudu u vnější stěny vstupního 
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Obr.  7.4 Průběh úhlu relativní rychlosti β v rovině náběžných hran 
lopatek pro vstupní štěrbinu 2 mm a maximální průtok v obtokovém 
kanálu. 
kanálu kompresoru (Obr. 9.3). Obvodová složka rychlosti tak nabývá nenulových 
hodnot v oblasti přibližně 93 až 100% radiální souřadnice vstupního kanálu, na 
nižších poloměrech je pak převážně nulová, podobně jako v případě kompresoru bez 
obtokového kanálu.      
 
7.2.4 Vliv výstupu z obtokového kanálu na úhel relativní rychlosti 
Obvodová složka rychlosti 
vystupující z obtokového 
kanálu je při vyšších 
průtocích v obtokovém 
kanálu natolik významná, 
že příznivě ovlivní úhel 
relativní rychlosti na 
náběžných hranách 
lopatek oběžného kola. 
Zejména v oblasti špiček 
lopatek dojde k jeho 
zvětšení (Obr. 7.4), čímž 
se sníží úhel náběhu na 
lopatky a tím se oddálí 
odtrhávání proudu. 
Kompresor je pak schopen 
pracovat při nižších průtocích. Rozdíl v průbězích úhlu β a úhlu lopatky φ 
představuje úhel náběhu i (Obr. 7.4). Zde je podstata funkce obtokového kanálu 
kompresoru, jenž má, díky oddálení odtrhávání proudu na špičkách lopatek, umožnit 
nižší hmotnostní průtoky kompresorem při jeho stabilní práci. Efekt je tím 
výraznější, čím je větší průtok v obtokovém kanálu a tím i významnější obvodová 
složka rychlosti vystupující z obtokového kanálu.  
 
7.2.5 Charakteristiky kompresoru s obtokovým kanálem 
Z důvodu zjednodušení výpočtu jsem nezahrnoval model lopatek radiálního 
difuzoru. Parametry kompresoru tak byly vyhodnocovány přímo za oběžným kolem, 
což mělo vliv zejména na dosahované absolutní hodnoty stlačení a účinnosti. 
Náhrada radiálního difuzoru prostým kanálem zase způsobila, že se výstup 
z kompresoru choval jako bezlopatkový difuzor, což mělo vliv na průběh a tvar 
charakteristiky. Pro vzájemné porovnání vlivu jednotlivých konfigurací obtokového 
kanálu na charakteristiku je takovéto zjednodušení přijatelné. Při porovnání 
jednotlivých průběhů závislostí poměrného stlačení na poměrném průtoku (Obr. 7.5) 
je zřejmé, že se od sebe výrazně neliší. Oproti kompresoru bez obtokového kanálu 
dokonce v některých případech došlo k drobnému zvýšení stlačení. Z pohledu 
posunu pumpovní hranice směrem k nižším průtokům dává nejlepší výsledky 
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Obr.  7.6 Závislost poměrného stlačení na poměrném průtoku vzduchu nasávaného kompresorem pro 
jednotlivé analyzované konfigurace obtokového kanálu 
konfigurace obtokového kanálu se vstupní štěrbinou 2 mm a sraženými vstupními 
hranami. Ani v účinnostech (Obr. 7.6) nenalezneme výraznější rozdíly. 
 
Obr.  7.5 Závislost poměrného stlačení na poměrném průtoku vzduchu nasávaného kompresorem pro 
jednotlivé analyzované konfigurace obtokového kanálu 
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Obr.  8.1 Motor TX001 umístěný na zkušebně PBS 
8  MĚŘENÍ NA KOMPRESORU 
8.1 USPOŘÁDÁNÍ MĚŘENÍ 
Kompresor vybavený obtokovým kanálem byl proměřován jako součást 
experimentálního motoru TX001. Měřící trať, použitá pro stanovení charakteristiky 
kompresoru,  je uvedena na Obr. 8.1. Krátká Venturiho dýza, sloužící k měření 
hmotnostního průtoku vzduchu, je umístěna na začátku vstupního potrubí  Plášť 
spalovací komory je upraven 
pro přívod externího vzduchu 
pro chlazení turbíny motoru. Na 
konci výstupního potrubí je 
regulovatelná výstupní tryska, 
která umožňuje nastavit 
pracovní bod motoru tak, aby 
bylo možné proměřit 
charakteristiku kompresoru od 
max. po min. průtoky vzduchu 
při konstantních otáčkách.    
Pro měření na kompresoru byly použity obě varianty uspořádání obtokového 
kanálu a to jak se šikmým výstupem Obr. 6.1, tak i s kolmým výstupem Obr. 6.2.    
Kromě měření charakteristik kompresoru bylo tříotvorovou sondou provedeno 
měření parametrů proudu za výstupem z obtokového kanálu i v samotném kanálu, 
což umožnilo blíže analyzovat vliv proudění v obtokovém kanálu na průběh 
charakteristiky kompresoru. Měření statických tlaků na vnějším meridiánu oběžného 
kola, realizované odběrem tlaků z krytu kola, umožnilo hodnotit tlakové spády, 
vytvářející se v obtokovém kanálu a usuzovat na možné proudění v kanálu.  
V První brněnské strojírně Velká Bíteš, a. s. (PBS) byla nejprve realizována 
úvodní funkční zkouška a následně měření charakteristiky kompresoru 
experimentálního motoru. Výsledky tohoto měření posloužily jako referenční pro 
měření ve Výzkumném a zkušebním leteckém ústavu, a.s (VZLÚ). Rozdíly v datech 
získaných z obou zkušeben se nakonec ukázaly jako poměrně malé. 
 
8.2 VYHODNOCENÍ MĚŘENÍ 
8.2.1 Charakteristiky kompresoru s obtokovým kanálem 
Hlavní pozornost při měření charakteristiky kompresoru byla zaměřena na 
provozní otáčky motoru 86, 91, 95 a 100%. Pro některá uspořádání obtokového 
kanálu byl kompresor také prověřován pro maximální otáčky 103% a pro nižší 
otáčky 52, 60, 69, 78 a 81%.  Stlačení, účinnost a hmotnostní průtok, vypočtené 
z měřených hodnot, byly následně redukované a přepočtené na konstantní 
redukované otáčky. Charakteristiky kompresoru změřené pro různé konfigurace 
obtokového kanálu s kolmým i šikmým výstupem   a se vstupní štěrbinou šířky 1 a 
1.8mm ukazují, že vliv obtokového kanálu na průběh charakteristiky kompresoru je 
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vcelku příznivý Obr. 8.2 a Obr. 8.3.  Vliv šikmé, nebo kolmé výstupní štěrbiny pro 
vstupní štěrbiny šířky 1.8 mm se ukazuje jako minimální a to jak z pohledu průběhu 
stlačení kompresoru, tak i jeho účinnosti.  Podobně i vliv velikosti vstupní štěrbiny s 
šířkou 1 a 1.8 mm, pro kolmý výstup, vykazuje v oblasti pracovních otáček 86 až 
100% minimální rozdíly v průběhu stlačení i účinnosti. Pouze v drobných detailech 
se ukazuje mírně vyšší stlačení a účinnost pro vstupní štěrbinu šířky 1.8 mm. Velmi 
příznivý je průběh pumpovní hranice v oblasti provozních otáček 86 až 100%, kdy 
kompresor bez obtokového kanálu vykazuje „užší“ charakteristiku než kompresor 
s obtokovým kanálem (Obr. 8.2). Navíc pro nízké otáčky se ukazuje další rozšíření 
stabilní oblasti charakteristiky pro variantu s kolmým výstupem a vstupní štěrbinou 
šířky 1.8 mm.  Při pohledu na průběhy účinností jsou zřejmé vyšší hodnoty pro 
kompresory s obtokovým kanálem. Na nízkých otáčkách se poněkud rozcházejí 
účinnosti měřené v PBS a ve VZLÚ.  Jelikož je stlačení u kompresorů přibližně 
stejné jsou rozdíly v účinnostech dané měřením teplot za kompresorem. 
 
8.2.2 Měření statických tlaků po vnějším meridiánu kompresoru 
Aby bylo možné blíže analyzovat proudění v obtokovém kanálu, byly měřeny 
statické tlaky po vnějším meridiánu, což umožnilo usuzovat na tlakové spády 
v obtokovém kanálu a následně i na proudění uvnitř kanálu (Obr.8.4). 
 
Obr.  8.2 Měřené závislosti poměrného stlačení na poměrném průtoku vzduchu nasávaného kompresorem 
pro jednotlivé konfigurace obtokového kanálu 
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Obr. 8.4 Rozložení statických tlaků 
v oblasti obtokového kanálu 
Obr. 8.5 Rozložení úhlu proudu ve vzdálenosti 4 mm za 
výstupem z obtokového kanálu 
 
8.2.3 Měření parametrů proudu za výstupem z obtokového kanálu  
Měření tříotvorovou sondou bylo prováděno pouze v obtokovém kanálu 
s kolmým výstupem.  Umožňovalo mimo jiné určit rozvíření proudu a tedy i 
posoudit, zda-li vzduch v obtokovém kanálu prochází z kompresoru do vstupu, nebo 
opačně. Z Obr. 8.5 je zřejmé, že proud je rozvířen pouze při 91% otáček, při 
minimálním průtoku vzduchu kompresorem, a tudíž pouze pro tento provozní režim 
kompresoru vzduch proudí od záběrníku do vstupu. Ve všech ostatních případech 
proudí vzduch opačně, tj. ze vstupu do kola kompresoru. 
Obr.  8.3 Měřené závislosti poměrné účinnosti na poměrném průtoku vzduchu nasávaného kompresorem 
pro jednotlivé konfigurace obtokového kanálu 
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Obr.  9.1 Porovnání ztrát z numer. simulací a měření na kompresoru 
Kromě úhlů vystupujícího proudu bylo možné také určit osové a obvodové složky 
rychlosti v hlavním proudu, kde se směšuje vzduch vystupující z obtokového kanálu 
s hlavním proudem vstupujícím do kompresoru. Měřené a vypočtené poměrné 
obvodové a osové složky rychlosti jsou uvedeny na Obr 9.2 a 9.3.  
 
9  POROVNÁNÍ VÝSLEDKŮ MĚŘENÍ A VÝPOČTŮ 
V rámci porovnání byly srovnávány výsledy získané měřením a numerickými 
simulacemi jak na modelu obtokového kanálu, tak i na kompresoru.  
 
9.1 HMOTNOSTNÍ PRŮTOK 
Hmotnostní průtoky získané z měření na modelu obtokového kanálu dobře 
korespondují s těmi získanými z vyhodnocení simulací s kolem kompresoru 
(Obr. 7.3). Závislosti průtoku v obtokovém kanálu na tlakovém spádu mezi vstupní 
a výstupní štěrbinou tak mají nejen stejný trend, ale i dosahované absolutní hodnoty 
průtoku jsou porovnatelné. Měření tříotvorovou sondou na kompresoru je z důvodu 
neustáleného proudění poměrně komplikované. Byl dosud změřen jediný bod, ve 
kterém vzduch v obtokovém kanálu proudil ve směru ze záběrníku kompresoru do 
vstupu, který dobře zapadal do matice bodů určených prostřednictvím numerických 
simulací (Obr. 7.3).  
 
9.2 ZTRÁTY V OBTOKOVÉM KANÁLU 
Vzhledem k omezeným možnostem instalace potřebných snímačů nebylo možné 
ztráty na kompresoru 
měřit, a proto bylo 
porovnání ztrát zaměřeno 
především na porovnání 
měření na modelu 
obtokového kanálu se 
simulacemi na kompresoru 
(Obr. 9.1). Z porovnání je 
zřejmé, že při měření na 
modelu nebyla dosahována 
tak vysoká Machova čísla 
jako při simulacích na 
kompresoru. Nicméně je 
jasně patrný trend, kdy pro 
vyšší Machova čísla je 
hodnota součinitele 
zachování celkového tlaku 
σIRC nižší, tedy ztráty 
v obtokovém kanálu jsou 








jednotlivými konfiguracemi obtokového kanálu vyhodnocenými ze simulací nejsou 
zdaleka tak výrazné jako v případě ztrát vyhodnocených na modelu (Obr. 9.1). Na 
obrázku nejsou z důvodu přehlednosti uvedeny ztráty určené simulacemi na modelu, 
které odpovídají ztrátám určeným ze simulací na kompresoru. 
 
9.3 PARAMETRY PROUDU ZA VÝSTUPEM Z OBTOKOVÉHO 
KANÁLU 
Pokud porovnáváme úhel rozvíření za výstupem z obtokového kanálu, tak je třeba 
ještě jednou zdůraznit, že pouze v jediném měřeném bodě na kompresoru (při 91% 
otáček a minimálním průtoku kompresorem) přetékal vzduch ze záběrníku do vstupu 
a generoval tak obvodovou složku rychlosti, jenž způsobuje nárůst úhlu rozvíření 
proudu α. Je tak možné porovnat rozložení úhlu rozvíření vyhodnoceného z měření 
na kompresoru (Obr. 8.5) a z měření na modelu (Obr. 6.6) pro odpovídající průtok 
v obtokovém kanálu 4%. Oba průběhy si jsou velmi podobné a to i z pohledu 
dosahovaných absolutních hodnot velikosti úhlu. 
Dobrá shoda průběhů poměrných obvodových rychlostí určených z měření 
tříotvorovou sondou a vyhodnocených ze simulací na kompresoru pro odpovídající 
průběh v obtokovém kanálu je zřejmá z Obr. 9.2.  
Jestliže porovnáváme průběhy osových rychlostí pro stejné otáčky kompresoru a 
podobný hmotnostní průtok, je možné konstatovat, že průběh rychlostí je dosti 
podobný (Obr. 9.3). V případě simulací bylo dosahováno vyšších hodnot poměrné 
osové rychlosti u vnější stěny vstupního kanálu kompresoru, než byly hodnoty 
naměřené. Při porovnání s průběhy vypočtenými na modelu (Obr. 6.7) je zřejmé, že 
na modelu docházelo u vnější stěny kanálu kompresoru k ještě výraznějšímu 
lokálnímu nárůstu osové rychlosti proudu. Tyto odlišnosti mohou být dány jednak 
nízkými hodnotami Machova čísla na vstupu do modelu a jednak podmínkami 
ustáleného proudu na vstupu do modelu, zatímco proud vstupující do obtokového 
kanálu z kompresoru je značně nerovnoměrný.  
 
 





































9.4 CHARAKTERISTIKY KOMPRESORU 
Jak charakteristiky kompresoru získané prostřednictvím simulací na kompresoru, 
tak i změřené ukazují, že rozdíly mezi jednotlivými konfiguracemi obtokového 
kanálu jsou minimální. Podstatné je, že měření potvrdilo závěr získaný 
z numerických simulací a sice, že vstupní štěrbina s šířkou 2 mm (1.8 mm v případě 
měření) příznivě ovlivní jak průběh stlačení, tak i účinnosti kompresoru. Pouze 
nepatrně horší výsledky dává vstupní štěrbina s šířkou 1 mm, avšak rozdíly jsou 
malé.  
 
10  ZÁVĚR 
Cílem práce bylo provést návrh obtokového kanálu, jenž umožní zvětšit rozsah 
stabilní práce odstředivého kompresoru, a současně minimalizovat negativní vlivy 
s tím spojené, jako pokles stlačení a účinnosti kompresoru.  
Při numerických simulacích na zjednodušeném modelu i při zkouškách modelové 
vstupní části na zkušebním zařízení se ukázalo, že kromě geometrického tvaru 
obtokového kanálu hraje významnou úlohu tlakový spád, jenž se v obtokovém 
kanálu vytváří. Největší ztráty byly generovány vstupní štěrbinou o šířce 1 mm, se 
kterou bylo, pro stejný tlakový spád, dosahováno výrazně nižších průtoků 
v obtokovém kanálu v porovnání s ostatními šířkami štěrbin. Pozitivní vliv na 
zvýšení průtoku v obtokovém kanálu měla již poměrně nepatrná úprava hran vstupní 
štěrbiny v podobě jejích sražení 0.5x45°.  
Významné poznatky přineslo měření pomocí tříotvorové sondy jak v samotném 
obtokovém kanálu, tak i v hlavním proudu za výstupem z obtokového kanálu. 
Z dostupných měření provedených na kompresoru se ukázalo, že pouze v případě 
91% otáček kompresoru a při minimálním průtoku oběžným kolem, přetéká vzduch 
z oblasti záběrníku do vstupu kompresoru. Tato skutečnost byla nepřímo potvrzena i 
prostřednictvím měření teplot v obtokovém kanálu. Z tohoto poznatku vyplývá, že 
se při sledování směru průtoku vzduchu v obtokovém kanálu nelze spoléhat pouze 
na tlakový spád, ale je spolehlivější měřit přímo pohyb vzduchu uvnitř obtokového 
kanálu. Prostřednictvím měření tříotvorovou sondou v hlavním proudu za výstupem 
z obtokového kanálu byly získány průběhy poměrných obvodových a axiálních 
složek rychlosti, jež jsou v poměrně dobré shodě s průběhy vyhodnocenými 
z numerických simulací zahrnující kolo kompresoru. Simulace umožnily modelovat 
tvorbu rychlostního pole těsně před náběžnými hranami lopatek, kde nebylo možné 
měřit a bylo nutné se spolehnout pouze na výsledky numerické simulace. Simulace 
ukazují, že proud vystupující z obtokového kanálu je, při dostatečném hmotnostním 
průtoku, schopen ovlivnit velikost úhlu relativní rychlosti v rovině náběžných hran 
lopatky. Dojde k jeho zvětšení a to zejména u vnější stěny vstupního kanálu a tím ke 
snížení úhlu náběhu na lopatky oběžného kola. Kompresor je pak schopen stabilní 
práce při nižších hmotnostních průtocích. 
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Měřené charakteristiky kompresoru odpovídají proudění v obtokovém kanálu 
i ve vstupu do kompresoru měřeného tříotvorovou sondou a vyhodnoceného 
z numerických simulací.  Simulace ukázaly, že závěry týkající se rozložení složek 
rychlostí před kolem a tím i úhlu náběhu jsou v souladu s chováním kompresoru 
vyjádřeným prostřednictvím jeho charakteristik.  
 Je nezbytné připomenout, že v důsledku poruchy experimentálního motoru 
TX001 nebylo možné provést měření s nejširší vstupní štěrbinou 3 mm a především 
se vstupní štěrbinou šířky 2 mm se sraženými hranami, která při měření na modelu i 
ve výpočtech dávala velmi dobré výsledky.  V současnosti prověřený návrh 
odstředivého kompresoru s obtokovým kanálem v konfiguraci se vstupními 
štěrbinami šířek 1 a 2 mm s kolmou i šikmou výstupní štěrbinou splňuje podmínky 
jeho použití v leteckém motoru. V provozních otáčkách je dosaženo rozšíření oblasti 
stabilní práce kompresoru, což zlepšuje podmínky regulace motoru. Současně 
nedochází k poklesu stlačení ani účinnosti, naopak, stlačení kompresoru je 
v některých režimech chodu mírně větší než pro kompresor bez obtokového kanálu a 
účinnost kompresoru je v provozních otáčkách také vyšší. 
 
Doporučení pro praxi: 
 Použití obtokového kanálu v odstředivém kompresoru nelze řešit odděleně bez 
detailní znalosti proudění v kole kompresoru. 
 Pokud není možné měřit uvnitř obtokového kanálu, je nezbytné změřit alespoň 
statické tlaky na vnějším meridiánu kola kompresoru. 
 Vstupní štěrbina umístěná v kompresoru nad záběrníkem by neměla být širší 
než 3 mm. Nejlépe kolem 2 mm se sraženou vstupní hranou. 
 Poměrné vzdálenosti 1h  a  2h  je třeba volit s ohledem na rozložení tlaků na 
vnějším meridiánu. 
 Rozdíl mezi kolmým a šikmým výstupem z obtokového kanálu se při malých 
tlakových spádech ukázal jako málo významný. 
 
Závěrem lze konstatovat, že i když nebyly dokončeny všechny experimenty na 
kompresoru s obtokovým kanálem, byly cíle dizertační práce splněny ve všech 
bodech. 
 
 Uvedené práce byly řešeny v rámci mezinárodního projektu s názvem 
LEMCOTEC, č. FP7 – 283216. 
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] celková rychlost 
dp [kPa] tlakový spád 
h̅1 [-] poměrná vzdálenost vstupní štěrbiny od náběžné hrany lopatky 
h̅2  [-] poměrná vzdálenost výstupní štěrbiny od náběžné hrany lopatky 
i [°] úhel náběhu 
M [-] Machovo číslo 
n [min
-1
] otáčky kompresoru 
n̅1 [-] poměrné otáčky kompresoru 
p [Pa] tlak 
Q [kg.h
-1
] hmotnostní průtok 
Q̅ [-] poměrný hmotnostní průtok 
r [m] poloměr 
s1 [mm] šířka vstupní štěrbiny 
s2 [mm] šířka výstupní štěrbiny 
T [K] teplota 
u [m.s
-1
] obvodová rychlost 
w [m.s
-1
] relativní rychlost 
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z [mm] osová vzdálenost 
 [°] úhel proudu (rozvíření) 
β [°] úhel relativní rychlosti 
Δ [-] změna veličiny 
η [-, %] účinnost 
𝜑 [°] úhel lopatky kompresoru 
κ [-] Poissonova konstanta 
 [-] rychlostní součinitel 
π [-] stlačení kompresoru 
π̅ [-] poměrné stlačení kompresoru 
𝜎 [-] součinitel zachování celkového tlaku 
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Odstředivé kompresory s vysokým stlačením jsou používány v malých leteckých 
turbínových motorech a turbodmychadlech. Při vysokých otáčkách ale mají úzký 
rozsah stabilní práce a běžně používané kompresory s dozadu zahnutými lopatkami 
nejsou schopny požadovaný rozsah stabilní práce zajistit. Za účelem jeho rozšíření 
jsou používána některá antipumpážní opatření jako vnitřní obtokový kanál (OK, 
IRC), umístěný ve vstupu do kompresoru. 
Disertační práce je zaměřena na výzkum vlivu obtokového kanálu na provozní 
parametry odstředivého kompresoru. Nejprve byly různé geometrie obtokového 
kanálu zkoumány s využitím CFD výpočetních metod na zjednodušených modelech. 
Geometrie, jež dávala nejlepší výsledky z pohledu průtoku a ztrát v obtokovém 
kanálu, byla použita pro zkoušky na modelovém zařízení. Následně ta samá 
geometrie byla zkoušena na reálném kompresoru v experimentálním turbínovém 
motoru za účelem ověření vlivu na charakteristiku kompresoru  - stlačení a účinnost. 
Současně byly prováděny 3D CFD analýzy obtokového kanálu s modelem oběžného 
kola kompresoru a výsledky porovnány s výsledky experimentu na modelu a 
kompresoru. Navíc bylo, s využitím tříotvorové tlakové sondy, provedeno měření 
proudového pole za výstupní štěrbinou z obtokového kanálu a porovnáno s průběhy 




Centrifugal compressors with high pressure ratio are widely used in small aircraft 
turbine engines and turbocharges. At high rotational speeds they have narrow stable 
operating region and commonly used impellers with back swept blades are not able 
to ensure requested stability. In order to achieve wider stable operating region, some 
other anti-surge measures can be used, such as an Internal Recirculation Channel 
(IRC) located in compressor impeller inlet.  
This thesis deals with an investigation of IRC influence on centrifugal compressor 
operational parameters. As a first, the various recirculation channel geometry was 
studied by using of CFD analysis on simplified computational models. Those 
geometry, which indicated best results in terms of mass flow and loses in channel 
were used for testing on a model test device. Subsequently the same geometry was 
tested on real centrifugal compressor in experimental turbine engine to verify 
influence of IRC on compressor performance map – pressure ratio and efficiency. 
Simultaneously the CFD analyses of IRC with a 3D model of compressor impeller 
were performed and results compared with those, gained from measurement on 
model and compressor. In addition the measurement of flow field downstream the 
recirculation channel outlet slot with using of 3-hole pressure probe was performed 
and compared with flow velocity profiles evaluated from numerical simulations. 
 
